Experimental investigation and numerical simulation of inline strip fins heat sinks by Fonseca, William Denner Pires, 1994-
UNIVERSIDADE ESTADUAL DE CAMPINAS
Faculdade de Engenharia Mecânica
William Denner Pires Fonseca
Investigação Experimental e Simulação
Numérica de Dissipadores Térmicos de Aletas
Retas em Tiras Alinhadas (Strip Fins)
CAMPINAS
2020
William Denner Pires Fonseca
Investigação Experimental e Simulação
Numérica de Dissipadores Térmicos de Aletas
Retas em Tiras Alinhadas (Strip Fins)
Dissertação apresentada à Faculdade de Engenha-
ria Mecânica da Universidade Estadual de Campinas
como parte dos requisitos exigidos para obtenção do
título de Mestre em Engenharia Mecânica, na Área
de Térmica e Fluidos.
Orientador: Prof. Dr. Carlos Alberto Carrasco Altemani
ESTE EXEMPLAR CORRESPONDE À VERSÃO
FINAL DA DISSERTAÇÃO DEFENDIDA PELO
ALUNO WILLIAM DENNER PIRES FONSECA





Universidade Estadual de Campinas
Biblioteca da Área de Engenharia e Arquitetura
Luciana Pietrosanto Milla - CRB 8/8129
    
  Fonseca, William Denner Pires, 1994-  
 F733i FonInvestigação experimental e simulação numérica de dissipadores térmicos
de aletas retas em tiras alinhadas (Strip Fins) / William Denner Pires Fonseca.
– Campinas, SP : [s.n.], 2020.
 
   
  FonOrientador: Carlos Alberto Carrasco Altemani.
  FonDissertação (mestrado) – Universidade Estadual de Campinas, Faculdade
de Engenharia Mecânica.
 
    
  Fon1. Aparelhos e materiais eletrônicos - Resfriamento. 2. Convecção forçada.
3. Fluidodinâmica computacional (CFD). I. Altemani, Carlos Alberto Carrasco,
1948-. II. Universidade Estadual de Campinas. Faculdade de Engenharia
Mecânica. III. Título.
 
Informações para Biblioteca Digital
Título em outro idioma: Experimental investigation and numerical simulation of inline strip
fins heat sinks
Palavras-chave em inglês:
Electronic devices and materials - Cooling
Forced convection
Computational fluid dynamics (CFD)
Área de concentração: Térmica e Fluídos
Titulação: Mestre em Engenharia Mecânica
Banca examinadora:
Carlos Alberto Carrasco Altemani
Rogério Gonçalves dos Santos
Cláudia Regina de Andrade
Data de defesa: 19-02-2020
Programa de Pós-Graduação: Engenharia Mecânica
Identificação e informações acadêmicas do(a) aluno(a)
- ORCID do autor: https://orcid.org/0000-0001-5184-2193
- Currículo Lattes do autor: http://lattes.cnpq.br/5391475180246083  
Powered by TCPDF (www.tcpdf.org)
UNIVERSIDADE ESTADUAL DE CAMPINAS
FACULDADE DE ENGENHARIA MECÂNICA
COMISSÃO DE PÓS-GRADUAÇÃO EM ENGENHARIA MECÂNICA
DEPARTAMENTO DE ENERGIA
DISSERTAÇÃO DE MESTRADO ACADÊMICO
Investigação Experimental e Simulação
Numérica de Dissipadores Térmicos de Aletas
Retas em Tiras Alinhadas (Strip Fins)
Autor: William Denner Pires Fonseca
Orientador: Prof. Dr. Carlos Alberto Carrasco Altemani
A Banca Examinadora composta pelos membros abaixo aprovou esta Dissertação:
Prof. Dr. Carlos Alberto Carrasco Altemani
Departamento de Energia
Faculdade de Engenharia Mecânica
Universidade Estadual de Campinas
Prof. Dr. Rogério Gonçalves dos Santos
Departamento de Energia
Faculdade de Engenharia Mecânica
Universidade Estadual de Campinas
Prof. Dra. Cláudia Regina de Andrade
Divisão de Engenharia Mecânica e Aeronáutica
Departamento de Energia
Instituto Tecnológico de Aeronáutica
A Ata de Defesa com as respectivas assinaturas dos membros encontra-se no SIGA/Sistema de
Fluxo de Dissertação/Tese e na Secretaria do Programa da Unidade.
Campinas, 19 de Fevereiro de 2020.
DEDICATÓRIA
Dedico essa dissertação a minha mãe que sempre orou por mim e dava-me conselhos, ao meu
pai e ao meu tio Ideneilton que sempre me ajudaram na parte financeira e com conselhos e a minha
irmã Dayane. Obrigado família!!!
AGRADECIMENTOS
Este trabalho não poderia ser terminado sem antes não agradecer a algumas pessoas que pude contar
para a realização deste. Seria impossível tentar descrever, em tão pouco espaço, a importância
que meus pais, Iranilson e Genilma, tiveram na minha formação humana e acadêmica. Seu amor
e constante incentivo foram fundamentais no meu processo educacional que culmina com essa
dissertação de mestrado. A eles devo praticamente tudo.
Sou muito grato a Deus por me conceder muita saúde, vida e força de vontade para vencer essa
segunda batalha e continuar em busca do meu sonho.
Não poderia deixar de citar minha irmã e companheira Dayane, que sempre me apoio nas minhas
decisões.
Agradeço as minhas avós, Luiza e Maria, o meu avô Severo e os meus tios Ideneilton, Ideneilson,
Idenilton e Gilvana por todos os incentivos e pela preocupação que sempre tiveram comigo.
Deixo aqui também um agradecimento especial a todos os integrantes da república "CasAmarela",
principalmente aos meus amigos nordestinos, Arthur (Timbu) e Silvano (Baila), pelo acolhimento
que me deram em Campinas.
Agradeço também meus amigos de graduação Nadson e Nadielson (Os Nâcinhos) por toda preo-
cupação e amizade que demonstraram ter nesses dois anos.
Não poderia deixar de agradecer ao meu orientador e amigo, professor Dr. Carlos Alberto Carrasco
Altemani, por ter acreditado na minha capacidade científica, paciência, compreensão e por todas as
orientações que foram cruciais no desenvolvimento e conclusão desta dissertação.
E por fim, à Fundação de Amparo à pesquisa e ao Desenvolvimento Científico do Maranhão, FA-
PEMA, pela concessão da bolsa de mestrado.
Há verdadeiramente duas coisas
diferentes: saber e crer que se sabe. A
ciência consiste em saber; em crer que se
sabe reside a ignorância.
Hipócrates
RESUMO
Uma investigação experimental e simulações numéricas foram efetuadas no presente trabalho
para obter as características do escoamento e da transferência convectiva de calor de dois dissipa-
dores térmicos análogos. Um deles continha aletas retas contínuas e o outro, aletas retas em tiras
alinhadas, ambos resfriados por um escoamento forçado de ar paralelo à sua base. Os resultados
experimentais foram obtidos em regime permanente, com os dois dissipadores montados em um
duto retangular sem regiões de folga. A velocidade média do escoamento de ar nos canais entre
as aletas dos dissipadores foi variada de 4 a 20 m/s, correspondendo a uma faixa do número de
Reynolds do escoamento nesses canais entre 810 e 3.800. A resistência térmica dos dissipadores
foi baseada no coeficiente convectivo médio nos seus canais, utilizando como referência a tempe-
ratura de entrada de ar nos dissipadores. Os dissipadores térmicos também foram analisados como
trocadores de calor com a razão das capacidades térmicas igual a zero. Os resultados experimentais
incluíram a queda de pressão do escoamento de ar nos dissipadores, o número de Nusselt médio nos
canais formados entre as aletas, a resistência térmica convectiva e a efetividade dos dois dissipa-
dores térmicos investigados. Eles indicaram que a queda de pressão do escoamento e o coeficiente
convectivo são maiores no dissipador com tiras alinhadas. Apesar da menor área de troca de calor
do dissipador com tiras alinhadas, o seu coeficiente convectivo médio foi maior o suficiente para
que a sua resistência térmica fosse menor do que a do dissipador de aletas contínuas. Além disso,
quando os dois dissipadores foram tratados como trocadores de calor, considerando a mesma faixa
de vazão de ar, a efetividade do dissipador com aletas em tiras foi nitidamente maior. As simulações
numéricas foram efetuadas adotando dois tratamentos distintos: um considerava aletas de espessura
desprezível na mesma temperatura da base. O outro considerava a sua espessura finita em contato
térmico perfeito com a base. Os resultados das simulações, comparados com os resultados experi-
mentais, indicaram uma boa concordância para o dissipador de aletas contínuas. Para o dissipador
com aletas em tiras alinhadas, as simulações efetuadas com os dois tratamentos numéricos não
apresentaram uma concordância tão boa com os resultados de laboratório. Esta dificuldade sugere
que a complexidade do escoamento nos canais com aletas em tiras não pode ser captada de forma
precisa pelos tratamentos numéricos utilizados neste trabalho.
Palavras-chave: Transferência de calor, Convecção forçada, Dissipadores térmicos, Investigação
experimental, Análise numérica.
ABSTRACT
An experimental investigation and numerical simulations were performed in the present
work to obtain the flow and convective heat transfer characteristics of two analogous heat sinks.
One of them had continuous straight fins and the other, inline strip fins, both cooled by forced
airflow parallel to their base. The experimental results were obtained under steady state conditions,
with the two heat sinks mounted in a rectangular duct without any by-pass. The average airflow
velocity in the channels between the fins was varied from 4 to 20 m/s, corresponding to a range
of the Reynolds number of the flow in these channels from 810 to 3,800. The heat sinks thermal
resistance was based on the average convective coefficient in their channels, using as reference
the heat sink inlet air temperature. They were also treated as heat exchangers with a heat capacity
ratio equal to zero. The experimental results included the airflow pressure drop in the heat sinks,
the average Nusselt number in the interfin channels, the convective thermal resistance and the
effectiveness of both heat sinks. They indicated that the flow pressure drop and the average
convective coefficient are larger for the strip fins heat sink. In spite of the strip fins heat sink
smaller heat exchange area, its larger average convective coefficient was enough to make its
thermal resistance smaller than that of the continuous fins heat sink. When the two heat sinks
were considered as heat exchangers, considering the same range of airflow rate, the strip fins heat
sink effectiveness was pronouncedly larger. The numerical simulations were performed using
two distinct treatments: one considered the fins with no thickness, isothermal with the fins base
temperature. The other considered the fins thickness, in perfect thermal contact with the fins base.
The simulation results, compared to the experimental results, indicated a good agreement for the
continuous fins heat sink. For the inline strip fins heat sink, the simulations performed with both
numerical treatments did not present the same good agreement with the laboratory results. This
difficulty suggests that the complexity of the flow in the channels of the strip fins heat sink cannot
be captured in precise form by the adopted numerical treatments used in this work.
Keywords: Heat transfer, Forced convection, Heat sinks, Experimental investigation, Numerical
analysis.
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1 INTRODUÇÃO
1.1 Motivação e abordagem
Com aumento da capacidade de processamento dos dispositivos eletrônicos, bem como a
taxa crescente de dissipação de potência elétrica no seu interior, aliada a uma redução constante
do seu tamanho, o controle térmico desses dispositivos transformou-se em um desafio formidável
à industria. Com o intuito de contornar uma série de falhas que podem ocorrer devido ao aumento
da temperatura nesses dispositivos, uma série de inovações de resfriamento, incluindo o uso de
inserções altamente condutivas para fornecer caminhos mais eficientes para a troca de calor (Haj-
mohammadi et al., 2013) e uma série de métodos promissores de resfriamento líquido (Hopton and
Summers, 2013; Wiriyasart and Naphon, 2019) estão sendo desenvolvidos.
Embora existam diversos métodos utilizados, além daqueles já citados, como, o resfriamento
termoelétrico e por mudança de fase de um material, a convecção forçada de ar ainda representa o
mecanismo de transferência de calor de maior emprego no resfriamento de equipamentos eletrôni-
cos de uso geral e onde seja necessário efetuar o controle de temperatura sem custo excessivo do
equipamento de arrefecimento. Neste caso, o ar atmosférico constitui o fluido refrigerante usual-
mente utilizado devido a sua disponibilidade e facilidade de emprego.
Associado à convecção forçada de ar e em decorrência da baixa condutividade térmica deste
fluido, é usual o emprego de dissipadores de calor aletados para o aumento da troca térmica. Estes
dissipadores são muitas vezes montados de forma confinada (sem folgas) num duto, como ilustrado
na Fig. 1.1. Os dissipadores aletados fornecem uma área de troca de calor maior que sua base e
permitem, desta forma, o controle térmico de componentes eletrônicos que produzem fluxo elevado
de calor.
Figura 1.1: Esquema de um dissipador montado sem folgas num duto de seção retangular.
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Dentre os dissipadores de calor, o de aletas retas contínuas talvez seja o mais comumente
utilizado. Sua operação geralmente ocorre com um escoamento forçado de ar nos canais entre as
aletas e a base do dissipador. Neste dissipador, o desenvolvimento das camadas limite de velocidade
e térmica junto das paredes desses canais causa um aumento da resistência térmica convectiva ao
longo das aletas. Este aumento pode ser reduzido pela partição de cada aleta retangular em tiras
curtas. Comparativamente, a área de troca de calor do dissipador com as aletas em tiras é menor do
que aquela do dissipador correspondente de mesmas dimensões com aletas contínuas. A redução
de área pode, entretanto, ser compensada por um aumento do coeficiente convectivo médio neste
dissipador.
Baseado neste contexto, o presente trabalho visou realizar um estudo comparativo da trans-
ferência de calor por convecção forçada entre a base e os canais formados entre as aletas de dissi-
padores de calor de aletas retas contínuas e de tiras alinhadas.
Para essa finalidade, foi efetuada uma investigação experimental em laboratório, em duas
montagens semelhantes contendo cada uma, um dissipador de calor. Os dissipadores de alumínio
(k = 237 W/m.K) foram montados em um duto retangular de acrílico, como descrito no capítulo 3.
Em ambos os dissipadores, inicialmente foram efetuados testes para a medição da queda de pressão
do escoamento de ar. Estes testes foram realizados sem aquecimento dos dissipadores, para manter
constantes as propriedades do escoamento.
Após os testes hidrodinâmicos, experimentos térmicos foram realizados e a taxa de transfe-
rência de calor por convecção das duas configurações de dissipador foi obtida. A partir dessa taxa,
foi possível obter os dados experimentais necessários para o cálculo da resistência térmica convec-
tiva e do coeficiente médio de transferência de calor, que foi utilizado para avaliar o número de
Nusselt médio. Estes testes foram efetuados em uma faixa do número de Reynolds do escoamento
de ar nos canais entre as aletas na faixa de 810 a 3.800. Depois da determinação da queda de pres-
são do escoamento de ar através dos dissipadores e dos parâmetros térmicos (número de Nusselt
médio e resistência térmica convectiva), comparações utilizando o modelo de resistência térmica e
o método da efetividade foram efetuados para os dois dissipadores.
Para efeitos de comparação, foram efetuadas simulações numéricas das configurações inves-
tigadas com o pacote computacional PHOENICS 2018 v1.1 (©CHAM Ltd.). Todas as simulações
foram realizadas admitindo perfis uniformes de velocidade e temperatura na entrada de um duto do
dissipador. A base dos dissipadores foram simuladas como placas isotérmicas em contato térmico
perfeito com as aletas. Para as simulações numéricas no regime laminar, as equações de conserva-
ção de massa, momentum e energia foram resolvidas sem a necessidade de um modelo turbulência.
No entanto, para o regime turbulento, tais equações foram resolvidas utilizando um modelo de
turbulência de zero equações (LVEL) em um domínio tridimensional em regime permanente.
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1.2 Objetivo geral
O objetivo geral desta pesquisa foi efetuar uma análise experimental de dois dissipadores
térmicos (aletas contínuas e de tiras alinhadas). As simulações numéricas efetuadas tiveram uma
finalidade exploratória, visando comparar seus resultados, obtidos com modelos simplificados, com
aqueles efetivamente medidos.
1.3 Objetivos específicos
∘ Comparar a queda de pressão do escoamento de ar através dos dois dissipadores térmicos;
∘ Comparar o número de Nusselt médio nos dois dissipadores térmicos;
∘ Comparar a resistência térmica convectiva nos dois dissipadores térmicos;
∘ Analisar os dissipadores térmicos como trocadores de calor;
∘ Realizar simulações numéricas para comparação com os resultados experimentais.
1.4 Estrutura do trabalho
Neste capítulo inicial foram apresentados o contexto e a importância do tema estudado, assim
como uma visão global e os objetivos da pesquisa.
No Capítulo 2 será realizada uma revisão da literatura mostrando uma evolução dos estudos
envolvendo problemas de resfriamento de componentes eletrônicos utilizando dissipadores de calor
aletados. Uma maior ênfase será dada aos dissipadores de calor estudados nesta pesquisa.
No Capítulo 3 será apresentado o aparato experimental utilizado nos testes, assim como tam-
bém será descrito o procedimento experimental para a coleta das medidas, sua redução para obten-
ção dos resultados desejados e o método para a avaliação das incertezas.
O Capítulo 4 apresentará a descrição das simulações numéricas efetuadas do escoamento e
da troca de calor dos dois dissipadores térmicos no pacote computacional PHOENICS 2018 v1.1
(©CHAM Ltd.). Serão apresentadas as idealizações relativas à geometria e ao escoamento, assim
como a descrição matemática das equações governantes e do modelo de turbulência LVEL. O
critério para escolha da malha computacional também será incluído neste capítulo.
No Capítulo 5 serão apresentados os resultados experimentais, juntamente com as suas incer-
tezas, e a comparação com os resultados numéricos. Uma visão mais detalhada do escoamento e
da distribuição de temperatura para as configurações analisadas será proporcionada pelos campos
fornecidos pelo pacote computacional PHOENICS 2018 v1.1 (©CHAM Ltd.).
O Capítulo 6 apresentará as conclusões desta dissertação e sugestões para trabalhos futuros.
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2 REVISÃO DE LITERATURA
2.1 Introdução
Dissipadores térmicos são usualmente utilizados em dispositivos eletrônicos com o intuito de
manter a sua temperatura dentro da faixa de operação recomendada pelos seus fabricantes. Embora
os dissipadores de calor sejam amplamente utilizados para o controle térmico desses dispositivos,
a sua caracterização térmica ainda é objeto de investigações, devido à variedade de geometria,
tamanho, condições de operação e também devido a critérios distintos de projeto (Webb, 2007).
Este trabalho abordará o uso de dissipadores térmicos de aletas retas contínuas e de tiras
alinhadas. O ar atmosférico será utilizado como o fluido de arrefecimento, numa configuração de
escoamento com entrada alinhada aos canais das aletas.
A motivação deste trabalho foi um estudo comparativo destes dois tipos de dissipador. Na
literatura, diversas investigações abordam tanto um quanto o outro dissipador, mas de qualquer
forma ainda não existe um corpo fechado de conhecimento que permita a utilização de investi-
gações anteriores em qualquer novo projeto. Isso ocorre não somente em função de geometrias e
materiais novos dos dissipadores, mas também em função das faixas operacionais do escoamento
num mesmo tipo de dissipador. Desta forma, este ainda é um assunto de investigações atuais.
2.2 Dissipador de aletas contínuas
O dissipador de calor de aletas contínuas, ilustrado na Fig. 2.1, é uma das configurações mais
comuns usadas em aplicações atuais. Este consiste em uma matriz paralela e uniforme de placas
finas e condutivas de comprimento 𝐿, altura 𝐻 e espessura 𝑡, montada em uma base de dimensão 𝐿
X 𝑊 . Este dissipador transfere calor para um escoamento fluido através dos canais formados entre
as suas aletas.
Figura 2.1: Ilustração do dissipador de calor de aletas contínuas.
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Devido à extrema aplicação desses dispositivos na industria, um número considerável de es-
tudos foi desenvolvido ao longo dos anos. Investigações analíticas foram realizadas principalmente
para escoamento laminar nos canais e estes resultados foram convenientemente apresentados na
forma de modelos compactos, expressos como equações algébricas.
Nesta linha, Teertstra et al. (2000) apresentaram um modelo analítico para prever a taxa de
transferência de calor. A solução foi baseada nos casos limites de escoamento totalmente desen-
volvido e em desenvolvimento entre placas paralelas isotérmicas. O número de Nusselt médio foi
calculado como uma função dos parâmetros geométricos do dissipador e da velocidade de entrada
do escoamento. A base do dissipador foi considerada como isotérmica e o efeito das aletas levado
em consideração, para compensar a variação de temperatura entre as aletas e a base do dissipador.
O modelo resultante apresentou para uma faixa do número de Reynolds do canal (0.1 < 𝑅𝑒 < 100)
uma precisão nos resultados experimentais dentro de uma diferença de 2,1%.
Tomazeti and Altemani (2002) desenvolveram um modelo compacto, no qual obtiveram cor-
relações para a perda de carga e para a transferência de calor convectiva para os regimes laminar e
turbulento para um dissipador de calor montado em um duto com e sem regiões de folga. Os resul-
tados foram obtidos por uma solução iterativa de um conjunto de equações algébricas não lineares e
mostraram que as previsões do modelo para a queda de pressão e resistência térmica do dissipador
de calor estavam muito próxima dos dados obtidos experimentalmente.
Investigações numéricas também foram realizadas para esse tipo de dissipador de calor, con-
siderando tanto o escoamento em regime laminar quanto em regime turbulento.
No caso de escoamento em regime laminar, destaca-se o trabalho de Sparrow et al. (1978).
Neste, é realizada uma análise numérica adimensional das características da transferência de calor
de uma série de aletas com uma cobertura adiabática. Os resultados indicaram que a perda de
calor é mínima adjacente à base do dissipador e aumenta ao longo da aleta na direção da ponta. Os
coeficientes de transferência de calor calculados variam ao longo da aleta. Também são encontradas
variações de perda de calor ao longo da superfície da base, cuja extensão depende da condutância
e do espaçamento entre aletas. No que diz respeito à perda de calor global, os autores verificaram
que a aleta é, numa base unitária, uma superfície de transferência de calor mais eficiente do que a
base.
Xie et al. (2009) também realizaram análises numéricas em regime laminar para dissipadores
de calor de aletas contínuas, entretanto o fluido de trabalho utilizado foi água. Os autores apre-
sentaram como as dimensões do canal, a espessura da parede do canal e a velocidade de entrada
influenciam na queda de pressão e na resistência térmica convectiva do dissipador.
Yang and Peng (2009) e Yuan et al. (2012) realizaram estudos comparativos entre dissipa-
dores de calor de aletas contínuas e aletas com pinos circulares. Os resultados destes trabalhos
indicam que a altura da aleta e a velocidade do escoamento de ar tem influência significativa no
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desempenho hidráulico e térmico dos dissipadores e que para a faixa de velocidade investigada, o
dissipador de aletas com pinos apresenta melhor desempenho que o de aletas contínuas.
Para o regime turbulento, Kadle and Sparrow (1986) apresentaram uma metodologia nu-
mérica para o cálculo acoplado entre o escoamento turbulento e a transferência de calor em um
dissipador montado num duto sem regiões de folga. A solução do problema foi obtida pelo método
das diferenças finitas e um modelo algébrico de turbulência foi adotado para comparação com os
dados experimentais. Os resultados desta pesquisa indicaram que o modelo numérico desenvolvido
mostrou-se válido quando comparado com os dados obtidos da análise experimental.
Li et al. (2009) investigaram, através de simulações CFD, a influência do número de Rey-
nolds, largura e altura das aletas, bem como o número de aletas no desempenho térmico e hidráulico
de um dissipador de aletas contínuas montado num duto com e sem um anteparo superior sujeito a
um escoamento turbulento. Os resultados indicaram que a presença do anteparo aumenta a transfe-
rência de calor em detrimento de uma maior perda de carga do escoamento e que essa tendência é
mais significativa em baixos números de Reynolds.
Estudos de otimização quanto à geometria da aleta contínua também foram desenvolvidos em
pesquisas recentes. Shaeri and Yaghoubi (2009) apresentaram uma análise numérica da transferên-
cia de calor por convecção turbulenta de um dissipador de calor com perfurações organizadas ao
longo do comprimento das aletas. Os resultados desta pesquisa mostraram que as aletas com poros
longitudinais apresentam um aumento na transferência de calor, além de uma diminuição da perda
de carga no escoamento.
Al-Sallami et al. (2017) analisaram numericamente os benefícios do uso de entalhes e múl-
tiplas perfurações (retangulares e circulares) ao longo da direção longitudinal das aletas. Os resul-
tados mostraram que cada tipo de perfuração pode fornecer quedas de pressão significativamente
reduzidas em relação a aleta contínua convencional, mas que as aletas com perfurações retangulares
fornecem o design mais eficaz em termos de transferência de calor e queda de pressão.
Chingulpitak et al. (2019) apresentaram um estudo do desempenho térmico de dissipadores
de calor com aletas contínuas perfuradas lateralmente. Os resultados indicaram que, assim como
para as aletas perfuradas no sentindo longitudinal (Shaeri and Yaghoubi, 2009), ocorre uma maior
taxa de troca de calor e uma menor queda de pressão quando comparado ao dissipador de aletas
sem perfuração.
Outra investigação de otimização da aleta contínua foi realizada por Bouchenafa et al. (2019).
Nesta, simulações numéricas em regime turbulento, utilizando o software ANSYS FLUENT, foram
desenvolvidas para dissipadores de aletas contínuas e aletas onduladas. Os resultados indicaram que
o uso de aletas onduladas melhora significativamente a taxa de transferência de calor, acompanhada
de uma maior queda de pressão.
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2.3 Dissipador de aletas em tiras alinhadas
O dissipador de calor de aletas em tiras, ilustrado na Fig. (2.2), foi investigado principalmente
através de experimentos e simulações numéricas para escoamentos em regime laminar nos canais
formado entre aletas.
Figura 2.2: Ilustração do dissipador de calor de aletas em tiras.
Sparrow et al. (1977) realizaram pela primeira vez uma investigação do escoamento laminar
e da transferência de calor em canais cujas aletas eram interrompidas periodicamente ao longo
da direção do escoamento. Os resultados numéricos foram obtidos para uma gama do números
de Reynolds e indicaram que, a partição de cada aleta em faixas menores reduz o crescimento das
camadas limite térmicas em cada faixa da aleta, reduzindo assim sua resistência térmica convectiva.
Sparrow and Liu (1979) apresentaram resultados numéricos da transferência de calor e da
queda de pressão para um escoamento laminar através de conjuntos de aletas contínuas e de aletas
em tiras distribuídas de forma alinhada e desalinhada. As análises mostraram que para uma vazão
mássica constante e área de superfície de transferência de calor constante, a eficiência térmica dos
conjuntos de aletas em tiras é consideravelmente maior do que as de aletas contínuas. Quando com-
parados os dois conjuntos de aletas em tiras, os pesquisadores verificaram que, a forma desalinhada
gera um desempenho térmico melhor do que a alinhada.
Jonsson and Palm (2000) e Jonsson and Moshfegh (2001) analisaram o desempenho de dis-
sipadores de calor de aletas contínuas, em tiras e com pinos, através de correlações e de análises
experimentais, para um duto com regiões de folga. Os resultados indicaram uma concordância entre
os dados experimentais e as correlações de 10% para a resistência térmica e de 20% para a queda
de pressão para todas as configurações investigadas.
Outra análise numérica realizada acerca de arranjos alinhado e desalinhado das aletas em
tiras foi desenvolvida por Al-Sallami et al. (2016). Seus resultados incluíram o efeito de aletas
perfuradas para aumentar a transferência de calor por convecção e também indicaram que o arranjo
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desalinhado fornece maiores taxas de transferência de calor nos dissipadores, em detrimento de
maiores perdas de pressão.
Estudos de otimização dos parâmetros geométricos também foram desenvolvidos ao longo
dos anos. Com esse intuito, Teertstra et al. (1999) desenvolveram um modelo analítico para prever
a taxa média de troca de calor em dissipadores térmicos de aletas em tiras alinhadas. Os resultados
indicaram que para uma faixa de Reynolds do canal entre, 40 < 𝑅𝑒 < 180, a relação S/P = 0,5 e
0,059 < P/L < 0,44 (como ilustrado na Fig. 2.2) é a melhor possível entre as apresentadas.
Hong and Cheng (2009) apresentaram resultados numéricos também para otimizar parâme-
tros geométricos dos dissipadores de calor de aletas em tiras. Os autores indicaram que existe um
tamanho ótimo da tira para minimizar a queda de pressão do escoamento e que isso depende da
entrada do fluxo de calor e da temperatura máxima da parede.
Uma análise comparativa entre os dissipadores de calor de aletas contínuas e de tiras ali-
nhadas foi apresentada por Fonseca and Altemani (2018). Nesta pesquisa foi avaliado, por meio
de modelos compactos, o desempenho térmico de ambos os dissipadores de calor sob condições
semelhantes de escoamento forçado de ar. Os resultados mostraram que, quando comparado com
o dissipador de calor de aletas contínuas, os coeficientes convectivos de transferência de calor das
aletas em tiras alinhadas é maior o suficiente para compensar sua reduzida área de transferência de
calor, resultando em menores resistências térmicas convectivas.
2.4 Tratamento do coeficiente de transferência de calor
A resistência térmica de um dissipador com escoamento fluido no seu interior depende da de-
finição do coeficiente convectivo médio de transferência de calor, definido com base numa diferença
característica de temperaturas. Para escoamentos internos, normalmente considera-se a diferença
entre a temperatura da superfície do duto e a temperatura média de mistura do escoamento.
Na bibliografia sobre dissipadores térmicos verifica-se, entretanto que a maior parte das aná-
lises foram realizadas utilizando, de forma conveniente, a diferença entre as temperaturas da base
do dissipador (𝑇𝑏) e a do escoamento fluido (𝑇𝑖) imediatamente à montante. Esta escolha se deve
ao fato que ambas as temperaturas são conhecidas durante os experimentos ou simulações em re-
gime permanente. Entre muitos outros, podem ser mencionados os trabalhos de Teertstra et al.
(2000), Biber (1997) e Duan and Muzychka (2006). Nestes trabalhos, a taxa de transferência de
calor por convecção (𝑞𝑐𝑣) do dissipador para o escoamento fluido no seu interior foi expressa como
na Eq. (2.1), associada a uma resistência térmica na forma da Eq. (2.2).









Onde (𝜂0), Eq. (2.3), indica a eficiência térmica global do conjunto de aletas, ℎ¯𝑖 é o coeficiente
convectivo baseado na temperatura de entrada do escoamento fluido e (𝐴𝑡) é área total de troca de
calor do dissipador.
𝜂0 = 1− 𝐴𝑓
𝐴𝑡
(1− 𝜂𝑓 ) (2.3)
Na Eq. (2.3), (𝐴𝑓 ) e (𝜂𝑓 ) representam, respectivamente a área e a eficiência da aleta, sendo





Onde (𝑚), definido pela Eq. (2.5), é um parâmetro que depende da condutividade térmica do






O modelo da resistência térmica convectiva fornece resultados corretos se o coeficiente con-
vectivo médio (ℎ¯𝑖) for avaliado com base na diferença (𝑇𝑏 − 𝑇𝑖) de temperaturas. Por outro lado,
se um coeficiente convectivo médio for estimado a partir de correlações da literatura para escoa-
mentos internos com superfície isotérmica, tendo como base a temperatura média de mistura do
escoamento, a resistência térmica resultante (𝑅𝑡ℎ) será menor e a taxa de transferência de calor será
superestimada. Para corrigir estes resultados superestimados, Azar and Tavassoli (2003) propuse-
ram uma correção baseada numa resistência térmica adicional em série com a resistência térmica
indicada pela Eq. (2.2). Ela foi associada à resistência térmica do escoamento fluido, na forma








O modelo da resistência térmica convectiva, indicado pelas Eqs. (2.1) e (2.2), não considera
a variação da temperatura do escoamento fluido com a aplicação de um balanço de energia, ele
considera que o escoamento fluido mantém a mesma temperatura de entrada ao longo do dissipa-
dor. Desta forma, a temperatura (𝑇𝑖) de entrada do fluido no dissipador torna-se uma referência
adequada para avaliar a taxa de troca de calor por convecção. Esta é uma aproximação razoável
para dissipadores com aletas de eficiência relativamente pequena.
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Um tratamento mais adequado pode ser realizado, de acordo com Webb (2007) e Moffat
(2007), analisando os dissipadores como trocadores de calor. Nessa abordagem, a taxa de transfe-
rência convectiva de calor é expressa por:
𝑞𝑐𝑣 = ?˙?𝑐𝑝𝜖(𝑇𝑏 − 𝑇𝑖) (2.7)
Na Eq. (2.7) o produto (?˙?𝑐𝑝) representa a capacidade térmica do escoamento fluido e (𝜖)
indica a efetividade do dissipador térmico tratado como um trocador de calor. Considera-se que a
temperatura da sua base (𝑇𝑏) seja uniforme, de modo que o lado quente deste trocador seja associado
a uma capacidade térmica infinita. Neste caso, a efetividade (𝜖) pode ser expressa de acordo com
Incropera et al. (2007) e Cengel (2014) por:
𝜖 = 1− 𝑒𝑥𝑝(−𝑁𝑈𝑇 ) (2.8)





Com a metodologia apresentada, a resistência térmica associada ao método da efetividade





A taxa de transferência de calor expressa pela Eq. (2.7) está baseada na diferença conveniente
de temperaturas (𝑇𝑏 − 𝑇𝑖) mas o método utiliza, de forma correta, o coeficiente convectivo (ℎ¯)
associado a um balanço de energia no escoamento fluido. A Eq. (2.10) deixa clara a influência
tanto da vazão mássica do escoamento quanto da efetividade na resistência térmica do dissipador.
Webb (2007) apresentou um estudo comparativo entre essas metodologias para prever a resis-
tência térmica de um dissipador de microcanais resfriados a água. Diversas vazões de água foram
consideradas, de forma que o regime do escoamento permanecesse laminar. O escoamento foi con-
siderado completamente desenvolvido e, assim, o número de Nusselt (Eq. 2.11) baseado em uma
temperatura média de mistura possui um valor constante, assim como o coeficiente convectivo
médio. As temperaturas da base do dissipador e da água de resfriamento na sua entrada foram
consideradas uniformes e a taxa de troca de calor do dissipador foi determinada para cada vazão
de água. O modelo da resistência térmica convectiva, representado pelas Eqs. (2.1) e (2.2), previu
uma taxa de perda convectiva de calor que não variou com a vazão de água no dissipador devido
ao fato que tanto o coeficiente convectivo (ℎ¯𝑖) quanto a diferença de temperaturas (𝑇𝑏− 𝑇𝑖) perma-
neceu constante nestes testes. O modelo baseado no trocador de calor garantiu que a variação da
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2.5 Conclusão do capítulo
Os trabalhos citados nesta revisão, principalmente nas seções 2.2 e 2.3, apresentam um pano-
rama das pesquisas realizadas com dissipadores térmicos de aletas contínuas e de tiras alinhadas,
servindo como suporte para o desenvolvimento desta dissertação. Na abordagem das pesquisas
apresentadas não foi utilizada uma comparação direta que englobasse a análise do desempenho tér-
mico dos dissipadores para faixa de escoamento turbulento. Baseado nesta observação, o presente
trabalho fez uso de medidas experimentais para a comparação do desempenho térmico dos dois
dissipadores para faixa de Reynolds laminar e turbulento. Uma análise numérica foi desenvolvida
para efeito de comparação com os resultados experimentais.
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3 MONTAGEM E PROCEDIMENTO EXPERIMENTAL
3.1 Introdução
Neste capítulo serão descritos a montagem, o procedimento e o método de redução das me-
didas experimentais para obtenção dos resultados desejados. Dessa forma, será apresentado inici-
almente a descrição geral da montagem, contendo o detalhamento da caixa plenum, do duto retan-
gular, dos dissipadores térmicos testados e da instrumentação utilizada nos testes. Posteriormente,
será apresentado o procedimento utilizado para obtenção das medidas experimentais, bem como
a sua redução. Serão descritas a forma de obtenção da vazão de ar, do número de Reynolds, da
queda de pressão e das perdas térmicas. Uma análise de incertezas dos resultados experimentais foi
efetuada e será descrita no final deste capítulo.
3.2 Montagem experimental
Os resultados experimentais apresentados neste trabalho foram obtidos no Laboratório JD1
do Departamento de Energia (DE) da Faculdade de Engenharia Mecânica (FEM) da UNICAMP.
Conforme ilustrado na Fig. 3.1, a montagem continha uma caixa confeccionada em madeira,
contendo dois compartimentos chamados de plenum. Na parede de separação dos compartimentos
foi montado um bocal medidor de vazão. O duto de testes da montagem foi fixado na parede externa
da caixa, à montante do bocal, como indicado na Fig. 3.1. Na parede externa à jusante do bocal foi
fixada uma extremidade da tubulação que conduzia o escoamento de ar até um ventilador localizado
fora do laboratório. Dessa forma, o escoamento ocorria em circuito aberto, com sucção de ar do
laboratório, passando inicialmente pelo duto de testes e em seguida pelo bocal medidor de vazão.
O escoamento era então canalizado para a tubulação à jusante da caixa, que continha uma válvula
utilizada para o controle da vazão. Na extremidade à jusante dessa tubulação o escoamento passava
pelo ventilador e era descarregado na atmosfera.
Figura 3.1: Esquema da montagem experimental.
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Os dissipadores térmicos analisados eram posicionados no duto retangular à montante do
bocal, de modo que o escoamento de ar fosse dirigido paralelamente à sua base. A entrada de ar
ocorria através de uma abertura na placa de acrílico.
3.2.1 Caixa plenum
A caixa plenum foi confeccionada com chapas de compensado de espessura de 15 mm com
600 mm de altura, por 720 mm largura e 1100 mm de comprimento. A montagem e fixação dessas
chapas foram realizadas com a utilização de parafusos e borracha de silicone, com a finalidade de
evitar vazamentos e assim obter um conjunto totalmente vedado.
A Fig. 3.2 apresenta a vista lateral da montagem, indicando a direção do escoamento de ar ao
longo da caixa plenum. À montante do bocal, um disco de anteparo com 200 mm de diâmetro foi
instalado a 100 mm do bocal para evitar a incidência direta do escoamento de ar do duto no bocal.
Figura 3.2: Vista lateral do esquema da montagem experimental.
O bocal instalado na caixa plenum foi fabricado na oficina do DE com material polimérico
(PVC) com diâmetro interno de 17 mm, de acordo com as normas internacionais (International
Standard ISO5167). Este foi calibrado previamente por Marchi Neto (2014) em testes comparativos
contra outro bocal idêntico, montado no lugar do duto, na entrada da caixa plenum. O coeficiente
de escoamento resultante dessa calibração foi expresso pela Eq. (3.1), para números de Reynolds






Conforme ilustrado na Fig. 3.3, o duto retangular utilizado nos experimentos possuía uma
seção livre retangular de 11,3 mm de altura e 45 mm de largura em uma extensão total de 130 mm
de comprimento. A altura de 11,3 mm do duto era igual ao comprimento das aletas dos dissipadores
utilizados nos testes. Esse duto era constituído por uma montagem com quatro placas de acrílico,
sendo 2 placas laterais, 1 placa superior e 1 placa inferior. As placas que compunham o duto foram
fixadas por meio de parafusos e vedadas por uma fina camada de silicone, evitando a passagem de
ar entre as junções e tornando a montagem mais rígida. Os dissipadores térmicos eram alojados
no duto através de uma abertura na parede superior, de modo que a sua extremidade à montante
ficasse a 10 mm da entrada do duto. Os dissipadores tinham 90 mm de comprimento e uma tomada
de pressão com 1 mm de diâmetro foi feita na parede inferior do duto numa posição a 30 mm da
sua extremidade à jusante, como também indicado na Fig. 3.3.
Figura 3.3: Desenho esquemático do duto de testes.
O ar succionado pelo ventilador centrífugo entrava no duto através da sua seção transversal
frontal, de forma paralela à base do dissipador. Uma placa de acrílico com dimensões 230x370 mm
e espessura de 5 mm foi instalada na seção de entrada do duto retangular. As bordas de entrada do
duto foram arredondadas com um raio praticamente igual à espessura das paredes (r≈ 5 mm). Estas
duas providências foram tomadas visando uma menor perda de carga e um perfil mais uniforme de
velocidade na entrada do escoamento no duto.
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3.2.3 Dissipadores térmicos
Dois dissipadores de alumínio foram utilizados nos testes experimentais, sendo um de aletas
contínuas (dissipador I) e outro de aletas em tiras alinhadas (dissipador II). O dissipador I possuía
uma base retangular com 90 mm de comprimento por 41,5 mm de largura e uma altura de 14 mm.
Ele continha 16 aletas retangulares retas com 11,3 mm de comprimento e 0,86 mm de espessura.
O espaçamento médio dos canais entre as aletas era igual a 1,86 mm. O dissipador II inicialmente
apresentava geometria similar ao I, no entanto por meio de um processo de fresamento que ocorreu
na oficina mecânica do DE, as aletas foram cortadas rente à sua base, dando origem às aletas em
tiras. Este dissipador possuía a mesma área da base do dissipador de aletas contínuas, mas cada
linha de aletas continha 5 tiras de 14 mm e 4 espaçamentos de 5 mm. As Figs. 3.4 e 3.5 e a
Tab. 3.1 apresentam as ilustrações em perspectiva dos dissipadores térmicos e as suas dimensões,
respectivamente.
Figura 3.4: Dissipador de aletas contínuas.
Figura 3.5: Dissipador de aletas em tiras alinhadas.
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A ilustração da vista frontal do conjunto duto-dissipador é apresentada na Fig. 3.6, onde se
observa que as aletas possuíam a mesma altura do duto retangular, sendo que a ponta das aletas
ficava rente à superfície interna inferior do duto. Entre cada lateral do dissipador e as superfícies
internas das placas laterais do duto havia um espaçamento igual a 1,85 mm. Para os testes expe-
rimentais foram usinados ainda três furos na base dos dissipadores, com 1 mm de diâmetro e as
profundidades indicadas na Fig. 3.7 para a instalação de três termopares.
Figura 3.6: Vista frontal do conjunto duto-dissipador.
Figura 3.7: Furos na base do dissipador para alocação dos termopares.
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3.2.4 Aquecedores
Os aquecedores foram fabricados na oficina do DE e montados em contato com a base dos
dissipadores. Eles foram feitos de material fenólico com 85x42 mm e uma espessura de 1,2 mm.
Treze ranhuras foram fresadas numa face ao longo do comprimento dos aquecedores, igualmente
espaçadas com passo de 3 mm e com uma seção quadrada de 0,5 mm. Nas ranhuras foi inserido
e fixado com cola cianoacrilato um fio de termopar de Chromel (Omega Engineering, EUA), com
diâmetro de 0,127 mm encapsulado em Teflon. A face de contato dos aquecedores com os dissipa-
dores foi lixada (lixas para metal de granulometria 500, 800 e 1000). No contato com a base dos
dissipadores foi utilizado um filme delgado de pasta térmica. Nas quatro extremidades do contato
entre o aquecedor e o dissipador foi utilizada também cola cianoacrilato para manter o conjunto
aquecedor-dissipador unido. A Fig. 3.8 apresenta a ilustração de um aquecedor utilizado nos expe-
rimentos.
Figura 3.8: Ilustração de um aquecedor.
3.2.5 Termopares
Todas as medidas de temperatura foram realizadas por meio de termopares tipo E (Cro-
mel–Constantan), com fios de 0,254 mm de diâmetro cobertos por teflon, fabricados pela Omega
Engineering (EUA). Oito termopares foram distribuídos da seguinte forma: 3 na base do dissipador,
1 no centro da face do aquecedor, 1 na face inferior do duto, 1 na face superior do duto, 1 próximo
à entrada de ar no canal e 1 no topo do isolamento superior.
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A fixação dos termopares nas superfícies foram feitas com cola cianoacrilato e na superfície
da espuma isolante por meio de fita adesiva. O termopar utilizado para a medida da temperatura
de entrada do ar no duto foi envolvido sem contato por uma folha de alumínio, para evitar efeitos
de radiação térmica do ambiente na sua medida. A Fig. 3.9 apresenta a posição dos termopares na
montagem.
Figura 3.9: Distribuição dos termopares na montagem.
3.3 Instrumentação e procedimento experimental
Os testes experimentais tiveram como finalidade avaliar o número de Nusselt médio do escoa-
mento interno de ar nos dissipadores e a resistência térmica convectiva dos dissipadores. Para tanto,
a taxa de transferência convectiva de calor foi obtida em cada teste subtraindo as perdas térmicas
por radiação e por condução da potência elétrica dissipada no aquecedor, como será detalhado a
seguir.
O escoamento de ar era forçado por sucção em circuito aberto de um ventilador de 0,75 KW
de potência (Leroy-Somer tipo LS80L1, FRA). A vazão de ar era regulada através de uma válvula
tipo gaveta instalada no duto que ligava a saída da caixa plenum ao ventilador, como indicado na
Fig. 3.1.
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Em cada teste, a medida da vazão era obtida através da queda de pressão do escoamento de
ar ao passar pelo bocal. Ela era mensurada por um manômetro inclinado (Merian, modelo 40HE35,
EUA) preenchido com álcool etílico como fluido manométrico, com densidade relativa 0,7876. A
queda de pressão do escoamento de ar através dos dissipadores foi obtida por um transdutor de
pressão de capacitância variável (Omega tipo DR, modelo CT06907, EUA), medindo a diferença
entre a pressão do laboratório e aquela na tomada de pressão à jusante do dissipador.
O conjunto testado (dissipador-aquecedor) era aquecido por uma fonte DC de potência elé-
trica (HP modelo 6296A, EUA). A potência dissipada era medida por um multímetro (HP modelo
3478A, EUA), através da leitura da tensão DC na resistência elétrica do aquecedor e num shunt
calibrado, como indicado na Fig. 3.10. A tensão DC lida no shunt fornecia então a corrente elétrica
na resistência do aquecedor. A potência do aquecedor era ajustada para manter a temperatura no
centro da base dos dissipadores em torno de 40∘C.
As temperaturas dos termopares nos testes foram obtidas com auxílio de uma chave seletora
de oito posições (Omega Engineering, EUA) e os seus valores foram lidos num transdutor com
indicador digital de temperatura com resolução de 0,1∘C (Omega Engineering modelo DP41-TC,
EUA).
O procedimento utilizado para medir a queda de pressão do escoamento através dos dissipa-
dores foi baseado naquele apresentado por Biber (1997). Ele consistiu em medir a queda de pressão
inicialmente na presença e depois na ausência dos dissipadores no duto. Desta forma, a diferença
da queda de pressão entre as duas medidas foi associada à presença dos dissipadores no duto.
Os testes térmicos iniciavam-se com a escolha da abertura do canal e o nível do líquido no
manômetro inclinado, efetuadas com o ventilador desligado. Em seguida, com o ventilador ligado,
eram ajustadas a vazão de ar no duto com a abertura da válvula gaveta na tubulação à montante do
ventilador e a potência elétrica dissipada na resistência do aquecedor.
Medidas de temperatura, tensão e corrente elétrica no circuito de potência, especificado na
Fig. 3.10, eram realizadas a cada 30 minutos de operação e seus valores eram registrados em uma
planilha Microsoft Excel (©, Microsoft). Quando a diferença de temperatura entre medições se-
guidas era inferior a 0,1∘C, considerava-se que o regime permanente tinha sido alcançado e assim
encerrava-se o teste. O tempo de operação para atingir o regime permanente era em torno de 3 ho-
ras. Para os dissipadores de aletas contínuas e de tiras alinhadas foram realizados respectivamente,
doze e treze testes com diferentes valores de vazão de ar.
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Figura 3.10: Diagrama esquemático do circuito elétrico de potência.
3.4 Avaliação da vazão de ar nos dissipadores
A queda de pressão do escoamento através do bocal interno (entre as partições 1 e 2 da caixa
plenum) foi avaliada pela equação:
∆𝑝12 = 𝜌𝑔∆ℎ12 (3.2)
Onde, (𝜌) representa a massa específica do fluido manométrico, (∆ℎ12) representa a altura
do líquido no manômetro e (𝑔) é a aceleração gravitacional. Essa queda de pressão foi usada para




Sendo (𝐴𝑡) a área de seção transversal do bocal com diâmetro interno (𝐷𝑏). A densidade do
ar (𝜌𝑎) foi obtida a partir da lei dos gases ideais e o coeficiente de vazão do bocal (𝐾𝑏) foi indicado
na Eq. (3.1). O número de Reynolds do escoamento de ar através do bocal foi relacionado à sua






A viscosidade do ar foi expressa em função da temperatura, como na equação de Sutherland
(Incropera et al., 2007). Combinando as equações (3.2) a (3.4), obtém-se o número de Reynolds no










Depois que o número de Reynolds do bocal é avaliado a partir desta equação, a Eq. (3.4)
fornece a vazão mássica no bocal, que é a mesma do duto retangular com o dissipador de calor. A
velocidade média do escoamento de ar (𝑉𝑚) em todos os dezessete canais do dissipador de calor foi
obtida a partir dessa vazão mássica. Essa velocidade média foi empregada para definir o número de
Reynolds do escoamento de ar no canal (Eq. 3.6), com base no seu diâmetro hidráulico (𝐷ℎ), que









3.5 Avaliação das perdas térmicas
A taxa de transferência de calor por convecção dos dissipadores para o escoamento de ar (𝑞𝑐𝑣)
foi determinada subtraindo as diversas perdas térmicas (Σ𝑞𝑙) da potência elétrica dissipada (𝑃𝑑) no
aquecedor, como indicado na Eq. (3.8).
𝑞𝑐𝑣 = 𝑃𝑑 − Σ𝑞𝑙 (3.8)
Estas perdas envolviam a radiação das superfícies expostas dos dissipadores, a perda térmica
condutiva nos fios ligados aos dissipadores e ao aquecedor (termopares e fios de potência), bem
como através da espuma isolante superior que recobria o aquecedor térmico. O procedimento e as
correlações utilizadas para determinar estas perdas são descritas no apêndice A.
3.6 Análise de incertezas
Para a determinação da propagação de incertezas foi utilizada uma planilha no software co-
mercial EES (Engineering Equation Solver) que tem como base o método das pertubações sequen-
ciais (Moffat, 1988; Coleman and Steele, 2018). Considerando uma variável (𝑆), obtida por (𝑛)
medidas experimentais (𝑎𝑖), a incerteza de (𝑆) (denominada 𝜎𝑆) pode ser calculada pelo método











A planilha de cálculo continha todas as equações utilizadas na redução dos dados experimen-
tais para obter os resultados desejados. As incertezas absolutas ou relativas de todas as medidas
efetuadas eram especificadas, juntamente com as medidas nominais de cada teste. Utilizando a pla-
nilha, os valores nominais dos resultados e as suas incertezas eram então obtidos para cada teste
experimental realizado.
As incertezas absolutas para as leituras do manômetro inclinado, do manômetro em U, dos
termopares, do barômetro digital e do bocal foram estimadas nos mesmos valores de trabalhos
anteriores realizados no laboratório. Para as propriedades do alumínio e do ar, foram estimadas,
respectivamente incertezas relativas de 2,5 e 1% dos valores tabelados, em concordância com os
trabalhos anteriores de Souza (2005) e Tomazeti (2002).
Os valores adotados de incerteza absoluta e relativa de cada variável são apresentados na
Tab. 3.2.
Tabela 3.2: Valores adotados para incertezas.
Variável Incertezas
Altura do manômetro inclinado [pol álcool] 0,005
Altura do manômetro-U [mmca] 0,5
Temperatura termopares [∘C] 0,1
Pressão barométrica [hPa] 5,0
Coeficiente K do bocal [-] 0,02
Propriedades do alumínio [%] 2,5
Propriedades do ar [%] 1,0
3.7 Conclusão do capítulo
Este capítulo descreveu a montagem experimental realizada no laboratório, os procedimentos
experimentais e os testes efetuados com os dissipadores térmicos de aletas contínuas e de tiras
alinhadas. Foram apresentados também a instrumentação utilizada e a análise de incerteza adotada




Simulações numéricas do escoamento e da troca convectiva de calor dos dois dissipadores
térmicos foram efetuadas com a utilização de um software comercial de CFD (Computational Fluid
Dynamics) visando uma comparação dos resultados numéricos com as medidas experimentais.
Nessa investigação numérica foram realizadas algumas idealizações relacionadas à geometria, ao
escoamento e ao modelo de turbulência utilizado. Através dessas análises foi possível avaliar o
número de Nusselt médio do conjunto aletado.
As simulações computacionais foram realizadas em um computador com processador FX-
8350 (©Advanced Micro Devices, Inc.) de 8 núcleos físicos, 16 GB de memória RAM e placa de
vídeo com 1 GB de memória dedicada.
4.2 Simulações numéricas
Para as simulações numéricas do escoamento e obtenção dos parâmetros relativos à troca
convectiva de calor, utilizou-se o pacote computacional PHOENICS 2018 v1.1 (©CHAM Ltd.), no
qual as equações de conservação de massa, quantidade de movimento linear e energia foram re-
solvidas através de simulações tridimensionais por meio do método dos volumes finitos (Patankar,
1980; Versteeg and Malalasekera, 2007). O escoamento foi considerado tanto em regime laminar
quanto turbulento, sendo que para o regime turbulento foi utilizado o modelo de turbulência de zero
equações LVEL (Agonafer et al., 1996).
O código computacional utilizado resolve o acoplamento entre a velocidade e a pressão pre-
sente nas equações de transporte utilizando uma variante do algoritmo SIMPLE (Patankar and
Spalding, 1972), denominado de SIMPLEST, desenvolvido por Spalding (1980). O esquema de
interpolação dos termos advectivos utilizado foi o híbrido (Spalding, 1972). Este esquema é uma
combinação entre os esquemas de diferenças centrais e o upwind (Patankar, 1980). Para escoamen-
tos em regime permanente, as equações de conservação a serem resolvidas são expressas em forma



































Nestas equações as coordenadas espaciais são representadas por (𝑥𝑖) e (𝑥𝑗), as componentes
de velocidade média temporal local nessas direções são indicadas por (𝑢𝑖) e (𝑢𝑗) e a pressão e tem-
peratura são representadas, respectivamente, por 𝑝 e 𝑇 . As propriedades do fluido são indicadas pela
densidade (𝜌), a viscosidade cinemática (𝜈) e a difusividade térmica (𝛼). As difusividades turbu-
lentas (𝜖𝑀 ) e (𝜖𝐻) foram obtidas do modelo de turbulência LVEL. O número de Prandtl turbulento,
relacionando estas duas difusividades (𝜖𝑀/𝜖𝐻), foi considerado igual a um.
4.3 Modelo de turbulência LVEL
Para o fechamento do sistema de equações utilizou-se o modelo de turbulência LVEL.
Este modelo é comumente utilizado para simulações de resfriamento de componentes eletrôni-
cos (Dhinsa et al., 2004) e contém um método próprio de calcular as distâncias de qualquer ponto
do escoamento até as paredes. Como se trata de um modelo de zero equações, uma expressão para
a difusividade turbulenta é adotada e aplicada diretamente nas equações de conservação da quanti-
dade de movimento linear. Neste modelo, a viscosidade turbulenta é determinada através da lei de
parede apresentada por Spalding (1961). Para (0 ≤ 𝑦+ ≤ 100), Spalding (1961) propôs a seguinte
expressão:













Essa equação utiliza dois parâmetros adimensionais importantes na análise de escoamentos
turbulentos: a distância adimensional da parede (𝑦+) e a velocidade adimensional paralela à parede













A distância de um ponto do escoamento até a parede é representada por (𝑦), a componente
paralela à parede da velocidade média temporal local do escoamento é indicada por (?¯?) e (𝜏𝑤) indica
a tensão de cisalhamento média temporal junto à parede. Uma viscosidade efetiva adimensional
(𝜖+), definida como a razão entre a difusividade total (𝜈 + 𝜖𝑀 ) e a difusividade laminar (𝜈), pode
















Sendo a constante de Von Kármán (𝐾) igual a 0,417 e a constante (𝐸) igual a 8,6. Na região
muito próxima da parede, ou seja, na subcamada viscosa, 𝑢+ → 0 e a Eq. (4.7) fornece 𝜖+ = 1. Já
na região mais afastada da parede, ou seja, para valores de (𝑢+) na região do perfil logarítmico de
velocidade a Eq. (4.7) fornece 𝜖+ = 𝐾𝑦+. Esse modelo permite a integração numérica das equações
de conservação até as paredes que delimitam a região de escoamento apenas com a determinação
da distância (𝑦) de cada ponto nodal da malha computacional até a parede, obtida através do uso do
modelo LVEL do pacote PHOENICS 2018 v1.1 (©CHAM Ltd.).
4.4 Modelagem dos dissipadores de calor
Dois dissipadores térmicos de alumínio (aletas contínuas e de tiras alinhadas), praticamente
com as mesmas dimensões dos testes experimentais (Tab. 3.1), foram simulados com escoamento
paralelo à sua base, variando a velocidade do escoamento na entrada do domínio computacional.
Dois domínios distintos foram utilizados na análise de cada dissipador, constituindo diferentes mo-
delos. A diferença entre estes dois modelos estava no tratamento numérico das aletas, que num caso
foram consideradas como placas planas (sem espessura) e no outro, como placas com espessura fi-
nita.
A Fig. 4.1 apresenta o modelo de domínio sem consideração da espessura das aletas, no caso
do dissipador de aletas em tiras. Neste modelo, foi considerada a simetria ao longo de um canal do
dissipador formado por uma fileira de aletas centrada no canal, sendo que as aletas nestas simula-
ções foram consideradas isotérmicas. O domínio continha dimensões iguais a 1,86 mm na direção
𝑥, 11,3 mm na direção 𝑦 e 130 mm ao longo da direção 𝑧. Os dissipadores foram considerados a
uma distância de 10 mm da entrada do domínio, assim como ocorreu na montagem experimental.
Figura 4.1: Domínio computacional da modelagem considerando aletas sem espessura.
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A Fig. 4.2 representa o domínio de cálculo numérico no caso do modelo com aletas de espes-
sura finita. Neste caso, devido à simetria, o domínio de simulação abrangeu apenas meio canal do
dissipador. De acordo com a montagem experimental, o domínio computacional para esta modela-
gem continha 1,36 mm na direção 𝑥, 11,3 mm na direção 𝑦 e 130 mm ao longo da direção 𝑧, sendo
que a metade da espessura das aletas nestas simulações era igual a 0,43 mm.
Figura 4.2: Domínio computacional da modelagem considerando aletas com espessura finita.
4.5 Condições de contorno e propriedades
Para os casos de aletas aproximadas como placas isotérmicas (sem espessura), foi imposta a
condição de temperatura superficial uniforme nas superfícies das aletas e na base do dissipador com
valor igual a 32 ºC. Com tal aproximação, estes modelos possuíam uma eficiência de aleta unitária.
Para aplicações práticas, o valor do coeficiente convectivo obtido pelas simulações numéricas foi
multiplicado pela estimativa da eficiência global das aletas, como descrito pela Eq. (2.3).
Quanto ao modelo considerando a espessura finita das aletas, uma temperatura especificada
de 32 ºC foi imposta na base do dissipador. Neste caso, as aletas foram consideradas com contato
térmico perfeito com a base do dissipador, sendo imposta uma condição adiabática na ponta das
aletas.
Foi adotado um perfil de velocidade uniforme para o escoamento de ar na entrada do canal,
com temperatura de 18 ∘C. A magnitude da velocidade para cada teste numérico, variou de 4 a
20 m/s, representando uma faixa do número de Reynolds (baseado no diâmetro hidráulico do duto
físico, descrito pela Eq. (3.6)) entre 810 e 3.800. A Tab. 4.1 apresenta a descrição matemática de
todas as condições de contorno impostas no problema.
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Tabela 4.1: Superfícies, tipos de condições de contorno e condições de contorno.
Superfícies Tipos de condições de contorno Condições de contorno
Entrada Inlet 𝑢 = 𝑣 = 0; 𝑤 = uniforme; 𝑇 = 18∘C













Base e aletas do dissipador Wall 𝑢 = 𝑣 = 𝑤 = 0; 𝑇 = 32∘C














As propriedades do escoamento de ar foram consideradas na temperatura média entre a tem-
peratura de entrada (18 ∘C) e a temperatura média de mistura do escoamento na seção de saída
do domínio computacional (32 ∘C), ou seja, à 20 ∘C: densidade de 1,204 kg/m3, viscosidade ci-
nemática de 1,516.10-5 m2/s, condutividade térmica de 0,02514 W/m.K, calor específico de 1.007
J/kg.K e número de Prandtl igual a 0,7. Não foram consideradas trocas térmicas por radiação nas
simulações.
4.6 Malha computacional
Uma investigação da malha computacional foi efetuada com o objetivo de obter resultados
consistentes sem que o tempo de simulação fosse proibitivo. Dessa forma, os testes numéricos
iniciais foram efetuados utilizando diferentes malhas. Nestes estudos, utilizou-se a geometria do
dissipador de calor de aletas em tiras alinhadas com uso da modelagem das aletas sem espessura. A
velocidade na entrada do domínio numérico foi especificada em 4 m/s, correspondendo ao menor
valor do número de Reynolds avaliado nos testes experimentais. Iniciou-se o estudo através de uma
malha relativamente grosseira que era gradativamente refinada, alterando-se o número de volumes
de controle em cada direção, bem como a concentração da malha junto das paredes. A Tab. 4.2
apresenta as malhas estudadas.
Nesta tabela os parâmetros Nx, Ny e Nz representam o número de volumes de controle nas
direções 𝑥, 𝑦 e 𝑧, respectivamente e VC indica o número total de volumes de controle no domínio
computacional. As malhas testadas eram estruturadas com elementos retangulares, sendo mais re-
finadas nas proximidades das paredes do duto e das aletas. Para a verificação da independência da
malha numérica nos resultados, utilizou-se como parâmetro o número de Nusselt médio (𝑁𝑢) do
conjunto aletado, dado pela Eq. (2.11).
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Tabela 4.2: Malhas estudadas.
Malha Nx Ny Nz VC
1 10 15 35 5.250
2 20 30 51 30.600
3 30 40 80 96.000
4 30 60 80 144.000
5 40 60 102 244.800
6 80 120 204 1.958.400
A partir dos resultados apresentados na Fig. 4.3, pode ser observado que um valor indepen-
dente da malha computacional foi atingido com 244.800 volumes de controle (malha 5). No entanto,
com uma malha de 144.000 volumes (malha 4) ocorre um desvio de apenas 1,5% nos resultados, o
que foi considerado aceitável. Desta forma, a malha final utilizada para obter os resultados numéri-
cos para a modelagem dos dissipadores térmicos com espessura infinitesimal das aletas foi a malha
4.
O tempo médio de processamento para cada teste com a malha adotada foi em torno de 15 mi-
nutos para as simulações no regime laminar e 50 minutos para aquelas no regime turbulento, sendo
necessárias 600 e 1.800 iterações para a convergência, respectivamente, no computador mencio-
nado na introdução deste capítulo.











Figura 4.3: Número de Nusselt médio em função da malha computacional.
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A malha computacional adotada para as simulações dos dissipadores de calor considerando
a modelagem das aletas com espessura finita foi baseada no estudo de convergência apresentado
anteriormente. Contudo, como essa modelagem abrangia apenas meio canal do dissipador, a malha
simulada continha um número menor de volumes de controle, sendo este igual a 60.600, onde 24
eram na direção 𝑥, 25 na direção 𝑦 e 101 na direção 𝑧. Para a convergência das simulações utilizando
essa modelagem foram necessárias 2.000 iterações para o regime laminar e 3.500 iterações para o
regime turbulento, sendo que o tempo médio de processamento foi em torno de 28 e 90 min para
os regimes laminar e turbulento, respectivamente.
4.7 Conclusão do capítulo
Neste capítulo foram apresentados os procedimentos numéricos que foram adotados com o
software PHOENICS 2018 v1.1 (©CHAM Ltd.), as equações de transporte que foram resolvidas
numericamente, o modelo de turbulência adotado para o escoamento de ar, as modelagens compu-
tacionais utilizadas e uma avaliação do efeito da malha computacional. Nas simulações, os dissipa-
dores térmicos não foram modelados de forma completa, sendo utilizada a hipótese de simetria do
escoamento nos canais do conjunto aletado. Os resultados obtidos nessas simulações foram então
comparados com os resultados dos testes experimentais dos dissipadores, como será apresentado
no capítulo a seguir.
47
5 RESULTADOS E DISCUSSÃO
5.1 Introdução
Neste capítulo serão apresentados os resultados experimentais e numéricos obtidos para os
dois dissipadores de calor. Os testes experimentais foram realizados com dissipadores térmicos
de alumínio, com dezesseis linhas paralelas de aletas contínuas (dissipador I) ou de tiras alinhadas
(dissipador II). A velocidade média do escoamento de ar entre os canais das aletas foi variada de 4 a
20 m/s, correspondendo a uma faixa do número de Reynolds, baseado em seu diâmetro hidráulico,
de 810 a 3.800.
Os resultados numéricos foram obtidos para as modelagens considerando as aletas sem espes-
sura e com espessura finita, como descrito no capítulo anterior. Para as simulações computacionais
com valores do número de Reynolds menores que 2.300 foi considerado escoamento laminar, e
assim, não foi necessário à utilização de um modelo de turbulência. Já para as simulações com
número de Reynolds acima de 2.500 considerou-se o escoamento como sendo turbulento, sendo
utilizado o modelo de turbulência LVEL.
5.2 Resultados experimentais
5.2.1 Queda de pressão
A queda de pressão do escoamento de ar através dos dissipadores de calor, medida entre o
laboratório e a tomada de pressão à jusante destes, é apresentada na Fig. 5.1 como uma função
da velocidade média do escoamento nos canais entre as aletas. Os dados dos testes mostram um
aumento monotônico da queda de pressão do escoamento com a velocidade média nos canais. Esse
comportamento é semelhante ao observado em qualquer escoamento interno e também a resultados
apresentados na literatura, por exemplo, em Al-Sallami et al. (2016).
Quando comparados os dois dissipadores térmicos, a queda de pressão do escoamento de ar
no dissipador de calor de aletas em tiras alinhadas é maior do que aquela apresentada no dissipador
de aletas contínuas. Os resultados indicam a necessidade de uma potência de bombeamento maior
à medida que a velocidade do escoamento de ar aumenta. Verifica-se também que para baixas
velocidades médias do escoamento, na faixa de 4 a 8 m/s, a queda de pressão nos dois dissipadores
de calor é praticamente a mesma.
As medidas experimentais da queda de pressão do escoamento de ar nos dissipadores térmi-
cos foram ajustadas na forma de funções polinomiais, expressas pelas Eqs. (5.1) e (5.2) para os
dissipadores de calor de aletas contínuas e de tiras alinhadas, respectivamente.
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∆𝑝 = 1,0833𝑉 2𝑚 + 6,6068𝑉𝑚 + 17,043 (5.1)
∆𝑝 = 0,7651𝑉 2𝑚 + 2,239𝑉𝑚 + 1,779 (5.2)













Figura 5.1: Queda de pressão do escoamento de ar através dos dissipadores térmicos.
5.2.2 Número de Nusselt médio
A taxa de transferência de calor por convecção forçada dos dissipadores térmicos testados
no laboratório para o escoamento de ar através dele foi obtida pela subtração das diversas perdas
térmicas da potência elétrica dissipada no aquecedor, como apresentado pela Eq. (3.8). A partir
dessa taxa, foi possível obter os dados experimentais para o coeficiente médio de transferência
de calor (usando a temperatura da entrada do escoamento como referência) obtidos das Eqs. (2.1)
e (2.3) a (2.5). Este coeficiente foi utilizado para avaliar o número de Nusselt médio, dado pela
Eq. (2.11).
Os resultados do número de Nusselt médio dos dissipadores térmicos são apresentados na
Fig. 5.2 em função do número de Reynolds do canal, definido pela Eq. (3.6). Nota-se que para os
dois dissipadores os valores aumentam com o número de Reynolds do canal. Quando analisado
somente o dissipador de aletas contínuas, os resultados indicam duas regiões distintas. Até um
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valor do número de Reynolds em torno de 2.400 o escoamento se caracteriza como laminar e
para valores de Reynolds acima de 3.000 o escoamento torna-se turbulento. As Eqs. (5.3) e (5.4)
apresentam correlações do número de Nusselt médio em função do número de Reynolds em cada
canal para o dissipador de aletas contínuas, para os regimes laminar e turbulento, respectivamente.
Para o dissipador de aletas em tiras alinhadas, uma única correlação pode ser ajustada para
todos os dados experimentais (Eq. 5.5). Este comportamento do número de Nusselt médio reflete
o escoamento complexo nos canais com as aletas em tiras alinhadas. Elas causam a separação do
escoamento na extremidade à jusante de cada aleta e o início de novas camadas limite na aleta
da tira à jusante, e assim por diante. Elas devem induzir um escoamento turbulento para valores
relativamente baixos do número Reynolds no canal, conforme indicado pela correlação única que
abrange todos os dados.
𝑁𝑢 = 0,112𝑅𝑒0,52𝑐 (5.3)
𝑁𝑢 = 0,002𝑅𝑒1,03𝑐 (5.4)
𝑁𝑢 = 0,028𝑅𝑒0,77𝑐 (5.5)














Figura 5.2: Número de Nusselt médio nos dissipadores térmicos.
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5.2.3 Resistência térmica convectiva
Os resultados experimentais para a resistência térmica convectiva dos dissipadores de calor,
definida pela Eq. (2.2), são apresentados na Fig. 5.3 e mostram uma diminuição típica com a velo-
cidade média do escoamento de ar nos canais das aletas. De acordo com a definição de resistência
térmica, este resultado reflete um aumento do coeficiente convectivo com a taxa de escoamento de
ar nos canais dos dissipadores, conforme indicado na Fig. 5.2.
Quando comparados os dois dissipadores, nota-se que dissipador de calor de aletas em tiras
apresentou menor resistência térmica convectiva. Esses resultados mostram que, apesar da menor
área de transferência de calor do dissipador térmico de aletas em tiras, o coeficiente covectivo
médio de transferência de calor é maior o suficiente para gerar uma resistência térmica menor.
Deve-se ter em mente, no entanto, que o dissipador de calor de aletas em tiras exige maior potência
de bombeamento para a mesma velocidade do escoamento de ar.
As Eqs. (5.6), (5.7) e (5.8) apresentam as correlações da resistência térmica convectiva para
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Figura 5.3: Resistência térmica convectiva dos dissipadores térmicos.
5.2.4 Tratamento dos dissipadores térmicos como trocadores de calor
No tratamento dos dissipadores térmicos como trocadores de calor, descrito na seção 2.4, a
resistência térmica convectiva é inversamente proporcional à sua sua efetividade, como apresentado
pela Eq. (2.10). Nos testes experimentais, os dois dissipadores foram submetidos à mesma faixa de
vazão de ar e assim, a comparação da faixa de valores da efetividade de cada um fornece também
uma comparação das suas resistências térmicas.
Os resultados experimentais obtidos para a efetividade (𝜖) dos dois dissipadores térmicos
tratados como trocadores de calor estão apresentados Fig. 5.4. Nota-se que para a mesma faixa de
vazão de ar, o dissipador de aletas em tiras opera numa faixa de valores mais elevados da efetividade
que o dissipador de aletas contínuas. Esses resultados refletem o fato dos coeficientes convectivos
médios de transferência de calor serem maiores para o dissipador de aletas em tiras.
Para cada dissipador, o valor de NUT diminui com o aumento da vazão de ar, causando assim
uma redução da sua efetividade (𝜖). Assim, para o dissipador de aletas contínuas a efetividade caiu
de 0,67 a 0,38 com o aumento da vazão de ar no dissipador. Para a mesma faixa de vazão de ar, o
dissipador com aletas em tiras teve uma queda da sua efetividade de 0,88 a 0,62. Comparativamente,
o dissipador em tiras apresenta um dimensionamento térmico mais efetivo que o dissipador de aletas
contínuas. Para que este dissipador opere de maneira tão efetiva quanto o dissipador de aletas em
tiras, ele deveria operar numa faixa menor de vazão de ar, aumentando assim os valores de NUT e
da efetividade (𝜖).
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Figura 5.4: Efetividade dos dissipadores em função do número de unidade de transferência de calor.
5.2.5 Incertezas dos resultados experimentais
As incertezas dos resultados experimentais foram estimadas por intermédio do sotware EES
com base no método apresentado por Moffat (1988), denominado método das pertubações sequen-
ciais, descrito na seção 3.6. O valor das incertezas para os instrumentos de medida foi obtido dos
trabalhos de Marchi Neto (2014) e Sato (2017), enquanto que as incertezas relacionadas às propri-
edades tabeladas, como a condutividade térmica, foram obtidas em concordância com os trabalhos
de Souza (2005) e Tomazeti (2002), conforme apresentado na Tab. 3.2. Foram estimadas incertezas
para a queda de pressão do escoamento de ar, para a velocidade média do canal, para o número
de Nusselt médio, para o número de Reynolds do canal e para a resistência térmica convectiva. Os
valores obtidos pela análise estão apresentados na Tab. 5.1.
Tabela 5.1: Valores propagados das incertezas relativas [%].
Variável Menor vazão Maior vazão
Queda de pressão 5,3 [%] 1,0 [%]
Velocidade média do canal 4,6 [%] 3,7 [%]
Número de Nusselt médio 2,9 [%] 3,0 [%]
Número de Reynolds do canal 5,2 [%] 4,6 [%]
Resistência térmica convectiva 1,2 [%] 1,2 [%]
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5.3 Resultados numéricos
Os resultados obtidos pelas simulações numéricas no pacote computacional PHOENICS
2018 v1.1 (©CHAM Ltd.) serão apresentados nesta seção. Os resultados foram retirados do ar-
quivo de resultados gerado ao final de cada simulação e, assim, os valores da taxa de transferência
de calor são obtidos diretamente deste arquivo. Os coeficientes de transferência de calor são obti-
dos pela taxa de calor transferida. Os valores do número de Nusselt médio e da resistência térmica
convectiva são avaliados em seguida e comparados com os dados experimentais.
Cabe ressaltar que para as simulações utilizando a modelagem sem consideração da espessura
das aletas, os valores da taxa de transferência de calor foram obtidos com a suposição de uma aleta
de temperatura uniforme, igual à temperatura da base do dissipador e que o coeficiente convectivo
de transferência de calor obtido desta forma foi corrigido para uma aleta real considerando a sua
eficiência térmica.
5.3.1 Dissipador de aletas contínuas
A Fig. 5.5 apresenta a distribuição de temperatura num plano paralelo à base do dissipador de
aletas contínuas para a modelagem de aletas sem espessura, para o teste com 𝑅𝑒𝑐 = 3.800. Observa-
se que o escoamento de ar é mais aquecido na proximidade da aleta e que a temperatura de mistura
do ar aumenta na direção do escoamento.
Figura 5.5: Distribuição de temperatura para o dissipador de aletas contínuas (𝑅𝑒𝑐 = 3.800).
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A Fig. 5.6 mostra vetores da distribuição de velocidade do escoamento de ar num plano
paralelo à base do dissipador de aletas contínuas para o teste com 𝑅𝑒𝑐 = 3.800. Verifica-se que
as linhas de corrente do escoamento de ar são paralelas à aleta e que a velocidade do escoamento
tende a zero nas proximidades da aleta. Devido à organização das linhas de corrente, a transição
do regime de escoamento para o dissipador de aletas contínuas deve ocorrer somente devido ao
aumento do número de Reynolds na entrada do duto.
As distribuições de temperatura e velocidade para este dissipador tiveram características simi-
lares quando comparadas as duas modelagens adotadas (aleta sem espessura e aleta com espessura
finita).
Figura 5.6: Vetores da distribuição de velocidade do dissipador de aletas contínuas (𝑅𝑒𝑐 = 3.800).
A Fig. 5.7 apresenta a comparação dos resultados numéricos com os dados experimentais para
o número de Nusselt médio do dissipador de aletas contínuas. Observa-se um desvio, considerando
a modelagem com aletas de espessura finita com os dados experimentais, de 2% para valores com
número de Reynolds na faixa de 810 a 2.300 (regime laminar) e de 3% para a faixa entre 2.500
e 3.800 (regime turbulento). Para o modelo de aletas sem espessura, obtiveram-se desvios com
relação aos resultados experimentais de 3% a 8% para valores no regime laminar e de 9% para
valores no regime turbulento do escoamento. Os resultados numéricos apresentados indicaram a
ocorrência de desvios percentuais maiores para a modelagem sem espessura das aletas. Para o
modelo com espessura finita das aletas, todos os resultados estão dentro da faixa de incertezas das
medidas experimentais, conforme indicado pela Tab. 5.1.
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Figura 5.7: Comparação do número de Nusselt médio dos resultados numéricos e experimentais
para o dissipador de aletas contínuas.
5.3.2 Dissipador de aletas em tiras alinhadas
As simulações numéricas para o dissipador de aletas em tiras alinhadas também foram rea-
lizadas considerando as modelagens de aletas sem espessura e com espessura finita. Para a mode-
lagem sem espessura, o escoamento foi simulado no regime laminar para 𝑅𝑒𝑐 < 2.300 e no regime
turbulento, adotando o modelo LVEL, para 𝑅𝑒𝑐 > 2.500. Na modelagem de aletas com espessura fi-
nita, foram efetuadas duas simulações, considerando o escoamento no regime laminar ou no regime
turbulento para toda a faixa do número de Reynolds.
A Fig. 5.8 apresenta a distribuição de temperatura num plano paralelo à base do dissipador
com aletas em tiras sem espessura para 𝑅𝑒𝑐 = 3.800. Nota-se que a temperatura do escoamento de
ar é maior nas regiões próximas às aletas e aumenta na direção do escoamento.
A Fig. 5.9 apresenta os vetores da distribuição de velocidade do escoamento de ar num plano
paralelo à base do dissipador com aletas em tiras sem espessura. Observa-se uma oscilação das
linhas de corrente do escoamento nas proximidades das tiras. Como nessa modelagem a aleta é
tratada sem espessura, a oscilação das linhas de corrente deve-se ao atrito viscoso imposto pela
camada limite.
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Figura 5.8: Distribuição de temperatura para o dissipador de aletas em tiras alinhadas considerando
aletas sem espessura (𝑅𝑒𝑐 = 3.800).
Figura 5.9: Vetores da distribuição de velocidade do dissipador de aletas em tiras alinhadas consi-
derando aletas sem espessura (𝑅𝑒𝑐 = 3.800).
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As Figs. 5.10 e 5.11 apresentam os vetores da distribuição de velocidade num plano paralelo à
base e uma vista superior ampliada do escoamento na região entre duas aletas do dissipador térmico
com tiras de espessura finita. A partir destas figuras, verifica-se a complexidade do escoamento de
ar nos canais das aletas em tiras. Observa-se que à jusante das tiras ocorre uma separação do
escoamento e essa separação deve induzir turbulência mesmo para valores baixos do número de
Reynolds. Nota-se também a ocorrência de zonas de recirculação do escoamento na região formada
entre duas aletas em tiras (Fig. 5.11).
Figura 5.10: Vetores da distribuição de velocidade do dissipador de aletas em tiras alinhadas consi-
derando aletas de espessura finita (𝑅𝑒𝑐 = 3.800).
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Figura 5.11: Vista ampliada do escoamento na região entre duas aletas.
59
A comparação dos resultados numéricos com os resultados experimentais para o dissipador
de aletas em tiras alinhadas é apresentado na Fig. 5.12. Comparando a modelagem sem espessura
das aletas com os dados experimentais, os desvios foram de 7% a 21% para o escoamento no
regime laminar e de 17% a 21% no regime turbulento. Quando considerada a modelagem de aletas
com espessura finita, os desvios com relação aos dados experimentais foram de 1% a 6% quando
o escoamento foi simulado em regime laminar para toda a faixa do número de Reynolds. Para as
simulações considerando o escoamento em regime turbulento para toda a faixa de𝑅𝑒𝑐, os resultados
numéricos ficaram entre 22% e 37% acima dos resultados experimentais.
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Figura 5.12: Comparação do número de Nusselt médio dos resultados numéricos e experimentais
para o dissipador de aletas em tiras.
Com base nos resultados apresentados, considera-se que devido à complexidade do escoa-
mento no dissipador de aletas em tiras, a simplicidade das modelagens numéricas adotadas impediu
uma melhor aproximação dos resultados experimentais. Dentre essas limitações, a hipótese numé-
rica de escoamento em regime permanente não descreve a física envolvida no problema, pois a par-
tição das aletas deve causar vórtices e zonas de recirculação no escoamento, que devem propiciar
um escoamento em regime transitório. Outra limitação corresponde ao modelo de turbulência ado-
tado, pois devido à faixa do número de Reynolds investigada, o escoamento deve estar em regime
de transição, que é caracterizado por pequenas estruturas de turbulência, que o modelo LVEL pode
ter dificuldade de simular. Além disso, as simulações efetuadas assumiram simetria do escoamento
em todos os canais deste dissipador, o que pode eventualmente não ser totalmente verdadeiro.
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6 CONCLUSÕES
Neste trabalho foram realizados experimentos para obter a queda de pressão do escoamento
de ar e a transferência de calor por convecção forçada de dois dissipadores térmicos, um de aletas
retas contínuas e outro de aletas em tiras alinhadas, montados sem folga em um duto retangular.
Os experimentos foram efetuados em uma faixa de velocidade média do escoamento de ar entre os
canais das aletas de 4 a 20 m/s, correspondendo a uma faixa do número de Reynolds (𝑅𝑒𝑐) entre
810 e 3.800. Foram realizadas também simulações numéricas no pacote computacional PHOENICS
2018 v1.1 (©CHAM Ltd.), assumindo modelos de aletas sem espessura e com espessura finita, para
comparação com os resultados obtidos experimentalmente. Nas simulações, os escoamentos foram
considerados em regime permanente. Para valores do número de Reynolds superiores a 2.500, foi
adotado um modelo de turbulência de zero equações (LVEL).
Os resultados experimentais indicaram que a queda de pressão do escoamento de ar no dissi-
pador de aletas em tiras alinhadas foi maior que no dissipador de aletas contínuas. Essa diferença
foi pequena para baixas velocidades do escoamento nos canais, mas aumentou de forma pronunci-
ada com a velocidade. Tal diferença indica a necessidade de maior potência de bombeamento para
o dissipador de tiras alinhadas.
Os resultados também mostraram que apesar da menor área de troca de calor, o dissipador de
aletas em tiras alinhadas apresenta coeficientes convectivos tão maiores que causam uma resistência
térmica convectiva menor do que no dissipador de aletas contínuas.
A investigação experimental efetuada foi importante para obter resultados confiáveis no la-
boratório utilizando dissipadores térmicos análogos. Os resultados numéricos obtidos através das
modelagens adotadas concordaram razoavelmente com os resultados experimentais. Isto indica que
a investigação numérica pode ser utilizada, considerando suas limitações, como uma alternativa de
projeto desses dissipadores, devido à sua flexibilidade para estudar configurações diversas com
relativa rapidez e baixo custo.
Como sugestões para trabalhos futuros propõe-se:
∘ Desenvolvimento de um modelo numérico que considere o dissipador térmico de aletas em
tiras alinhadas completo para a verificação da hipótese de simetria adotada na simulação de
um canal do dissipador;
∘ Utilizar as metologias de turbulência RANS (Reynolds-Averaged Navier–Stokes Equations),
LES (Large Eddy Simulation) e DNS (Direct Numerical Simulation) para melhor entendi-
mento do escoamento sobre o dissipador térmico de aletas em tiras alinhadas;
∘ Realizar um estudo numérico para otimização dos parâmetros geométricos do dissipador
térmico de aletas em tiras alinhadas.
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APÊNDICE A – Avaliação das perdas térmicas
A estimativa da taxa de transferência de calor por convecção (𝑞𝑐𝑣) foi avaliada subtraindo
as perdas térmicas (Σ𝑞𝑙) da potência elétrica dissipada no aquecedor (𝑃𝑑). Foram consideradas a
perda por radiação das superfícies expostas dos dissipadores (𝑞𝑟𝑎𝑑), a perda condutiva nos fios de
termopar (𝑞𝑓𝑡) e nos fios de potência (𝑞𝑓𝑝), bem como a perda condutiva através da espuma isolante
superior que recobria o aquecedor (𝑞𝑖𝑠𝑜𝑙).
𝑞𝑐𝑣 = 𝑃𝑑 − Σ𝑞𝑙 = 𝑃𝑑 − (𝑞𝑟𝑎𝑑 + 𝑞𝑓𝑡 + 𝑞𝑓𝑝 + 𝑞𝑖𝑠𝑜𝑙) (A.1)
A.1 Perda térmica por radiação
A perda térmica por radiação foi estimada utilizando o conceito de emissividade aparente de
uma cavidade retangular, a partir da Eq. (A.2).
𝑞𝑟𝑎𝑑 = 𝜖𝑎𝜎𝐴𝑟(𝑇
4
𝑏 − 𝑇 4𝑖 ) (A.2)
A avaliação da emissividade aparente (𝜖𝑎) foi realizada a partir de uma estimativa da emis-
sividade da superfície do alumínio do dissipador, usando tabelas de propriedades apresentadas em
Incropera et al. (2007), igual a 0,2. Em seguida, considerando a geometria das aletas (Figs. 3.4 e
3.5), elas constituem cavidades retangulares com razão de aspecto 6. Utilizando o gráfico apresen-
tado na Fig. A.1 (Sparrow et al., 1966), com estas duas entradas, obteve-se um valor aparente igual
a 0,7.
Figura A.1: Gráfico de emissividade aparente de uma cavidade retangular.
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A.2 Perda térmica condutiva através dos fios de termopar
A perda térmica através dos três termopares inseridos na base dos dissipadores de calor foi
avaliada considerando condução unidimensional entre a temperatura no topo do aquecedor (𝑇𝑎𝑞𝑢)








Na Eq. (A.3), as condutividades térmicas dos fios de cromel e constantan foram consideradas
iguais a 𝑘𝑐𝑟 = 19,21 W/m.K e 𝑘𝑐𝑜𝑛𝑠 = 21,12 W/m.K, conforme especificação do fabricante (Omega
Engineering, EUA). A área da seção transversal (𝐴𝑠𝑓𝑡) foi calculada utilizando o diâmetro dos fios,
especificado na seção 3.2.5 e o comprimento médio de cada fio (𝐿𝑓𝑡) era igual a 150 mm.
A.3 Perda térmica condutiva através dos fios de potência
As perdas por condução através dos fios de potência foram modeladas por meio de duas resis-
tências unidimensionais em série. Na extensão dos fios que era coberta pela camada de isolante, foi
considerada uma resistência condutiva axial no fio e na região exposta ao ar no laboratório, uma re-
sistência típica de uma aleta unidimensional, com um grande comprimento. A taxa de transferência














A condutividade térmica dos fios de cobre (𝑘𝐶𝑢) foi admitida igual a 401 W/m.K (Incropera
et al., 2007). A área da seção transversal dos fios de potência (𝐴𝑠𝑓𝑝) foi calculada com base no seu
diâmetro de 0,43 mm. O coeficiente convectivo de convecção natural foi assumido ℎ𝑐𝑛 = 5 W/m²K.
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A.4 Perda térmica condutiva através do isolante
A perda térmica através do isolamento térmico foi avaliada considerando condução numa
parede plana entre a temperatura no topo do aquecedor (𝑇𝑎𝑞𝑢) e a temperatura medida por um
termopar na superfície externa do isolamento térmico (𝑇𝑖𝑠𝑜𝑙). O isolante térmico utilizado foi de
espuma de poliuretano expandido com condutividade térmica (𝑘𝑒) igual a 0,035 W/m.K e espessura






APÊNDICE B – Tabela de resultados experimentais
As tabelas apresentadas neste apêndice correspondem aos resultados experimentais descritos
na seção 5.2 pelas Figs. 5.1, 5.2 e 5.3, respectivamente.
B.1 Queda de pressão
Tabela B.1: Queda de pressão para o dissipador de aletas contínuas.













Tabela B.2: Queda de pressão para o dissipador de aletas em tiras alinhadas.















B.2 Número de Nusselt médio
Tabela B.3: Número de Nusselt médio para o dissipador de aletas contínuas.













Tabela B.4: Número de Nusselt médio para o dissipador de aletas em tiras alinhadas.















B.3 Resistência térmica convectiva
Tabela B.5: Resistência térmica convectiva para o dissipador de aletas contínuas.













Tabela B.6: Resistência térmica convectiva para o dissipador de aletas em tiras alinhadas.















APÊNDICE C – Calibração do transdutor de pressão
O transdutor de pressão de capacitância variável (Omega tipo DR, modelo CT06907, EUA),
mencionado no capítulo 3, foi calibrado no laboratório por uma comparação com a mesma queda
de pressão medida simultaneamente pelo manômetro inclinado (Merian, modelo 40HE35,EUA).
Desta comparação foi possível obter uma equação para a queda de pressão do transdutor em função
da tensão elétrica (Eq. C.1), possibilitando a realização dos testes de perda de carga do escoamento
de ar através dos dissipadores de I e II.
∆𝑃 = 297,2(0,2543∆𝑉 − 0,25) (C.1)
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